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be  正味燃料消費率    [MJ/kWh] 
CA10  10%燃焼進行のクランク角度   [deg] 
CA50  50%燃焼進行のクランク角度   [deg] 
CA100  100%燃焼進行のクランク角度   [deg] 
CH2O  ホルムアルデヒド 
CO  一酸化炭素      [g/kWh] 
CO2  二酸化炭素     [%] 
COVimep  図示平均有効圧の変動係数   [%] 
C   定圧比熱     [J/mol⋅K] 
Cpe  排気ガスの定圧比熱    [J/mol⋅K] 
Cpi  吸入混合気の定圧比熱    [J/mol⋅K] 
Cw  冷却水の比熱     [J/kg⋅K] 
dN  インジェクタノズル噴孔径    [mm] 
dQ/dθ  熱発生率      [J/deg] 
Fcw  冷却水体積流量    [m
3/h] 
Gair  吸気の重量流量    [kg/h] 
Gfuel  燃料の重量流量    [kg/h] 
HO2  ハイドロぺロックシル基(Hydroperoxyl radical) 
Hufuel  燃料の低位発熱量    [MJ/kg] 
HuCH4  メタンの低位発熱量    [MJ/kg] 
H2O2  過酸化水素(Hydrogen peroxide) 
mair  新気質量      [kg] 
mEGR  EGR ガス質量     [kg] 
mfuel  混合燃料質量     [kg] 
NOx  窒素酸化物排出率     [g/kWh] 
OH  ヒドロキシ基 
O2ex  排気ガス中の酸素濃度    [%] 
p, P  任意のクランク角度における筒内圧力   [MPa] 
Pme  平均有効圧力     [MPa] 
Q  熱発生率の積分値(∫(dQ/dθ)dθ)  [J] 
Qbhp  1 サイクル当たりの正味出力エネルギー [J/cycle] 
Qexh  1 サイクル当たりの排気エネルギー  [J/cycle] 
Qfuel  1 サイクル当たりの燃料エネルギー  [J/cycle] 
 
 
Qcool  1 サイクル当たりの冷却エネルギー  [J/cycle] 
R  ガス定数     [J/kg⋅K] 
R   一般ガス定数      [J/mol⋅K] 
rpm  機関回転速度      [rpm] 
SMOKE  PM 排出率（排煙濃度換算値）   [g/kWh] 
TCWO  冷却水出口温度    [K] or [°C] 
TCWI  冷却水入口温度    [K] or [°C] 
Te  排気ガス温度     [K] or [°C] 
THC  全未燃炭化水素排出率    [g/kWh] 
TIN  吸気温度     [K] or [°C] 
TIN-m  混合室内ガス温度    [K] or [°C] 
TIN-p  吸気ポートガス温度    [K] or [°C] 
V  任意のクランク角度における筒内体積  [m3] 
XEGR  EGR 比      
γcw  冷却水の比重量    [kg/m
3] 
ε   機関圧縮比 
θinj  噴射開始時期      [deg] 
κ  比熱比 
φ  当量比 
ηc  見掛けの燃焼効率(Q max/Qfuel）       [%] 
ηe  正味熱効率     [%] 
ηloss-cool 冷却損失     [%] 
ηloss-EXH  排気損失     [%] 







ATDC  After Top Dead Center 
BHP  Brake Horse Power 
BTDC  Before Top Dead Center 
CA  Crank Angle 
CLD  ChemiLuminescence Detector 
CNG  Compressed Natural Gas 
COV  Coefficient of Variation 
DME  DiMethyl Ether 
DPF  Diesel Particulate Filter 
EGR  Exhaust Gas Recirculation 
HCCI  Homogeneous Charge Compression Ignition 
H-FID  Hydrogen-Flame Ionization Detector 
HTR  High Temperature Reaction 
LPG  Liquid Petroleum Gas 
LTR  Low Temperature Reaction 
MeOH  Methanol 
NDIR   Non-dispersive infrared absorption 
NG  Natural Gas 
PCCI  Pre-mixed Charge Compression Ignition 
PM  Particulate Matter 
ROHR  Rate of Heat Release 
SCR  Selective Catalytic Reduction 

















ゼル機関の排ガス規制の動向を表 1-1 に示す。表 1-1(a)は乗用車、1-1(b)はト
ラック用ディーゼル機関の規制値を示す。日本におけるトラックの NOx 規制値
は、2002 年では 3.38[g/kWh]であったものが、2009 年には 0.7[g/kWh]まで下げ
られ、約 1/5 になる。同時に、PM の規制値は、0.18 から 0.01[g/kWh]へ約 1/20
に下げられる。一方、アメリカの場合、NOx は 2004 年の 3.35[g/kWh]から 2010
年の 0.27[g/kWh]まで約 1/13 に、また、PM は 0.134[g/kWh]から 0.013[g/kWh]
まで約 1/10 になる。ヨーロッパでは、NOx は 2000 年の 5.0[g/kWh]から 2008
年の 2.0[g/kWh]まで 2/5 に、PM は 0.16[g/kWh]から 0.03[g/kWh]まで約
1/5 に下げられる。いずれの国においても、近い将来において極めて厳し
い NOx および PM の排ガス規制値が予定されている。 
厳しい規制値を達成するためには、燃焼改善技術ならびに後処理技術をとも
に高度化することが不可欠である。有効な最終段後処理技術として、NOx 低減
のための尿素選択的触媒 SCR(Selective Catalytic Reduction) 還元システムが、













の 10 年間(1997 年 9 月～2007 年 8 月)の原油価格の変動をみると、オイルショ
ック以降ほぼ安定していた価格が 2003 年から急激に上昇し始め、この 3年間で


















Table 1-1 Trend of emission regulations in diesel engine 
(a) Emission regulations for diesel passenger car 
 













1.1.3 予混合圧縮着火機関（PCCI 機関および HCCI 機関） 
本研究では、PCCI 機関(Premixed-Charge Compression Ignition Engine)と














反面、THC と CO の排出が多い。さらに、熱効率も低いこと、換言すれば CO2の
排出量が多いことが短所で、徐々にその優位性を失っている。この対策として、
HCCI 燃焼が注目され、活発な研究が行われている。一方、圧縮自着火のディー
ゼル機関はガソリンに対して NOx や PM の排出が多いことが大きな問題である。
この対策として、水のエマルジョン[7]、EGR[8]などを導入して NOx の低減には効




ェクタを搭載した圧縮比 17.4 のガソリン機関を用いて、PCCI 機関の実験を行
ってディーゼル機関と同等な熱効率、より低い NOx の排出量を達成した。
Akagawa ら[10~11]は PREDIC(PREmixed lean Diesel Combustion) processを提案
したが PCCI 燃焼と同じ概念である。彼らはメインインジェクタと 2つのサイド
 
6 












機関の始まりであり、HCCI という言葉も Thing が初めて使った。つまり、PCCI
よりは HCCI が早めに発表されたが、HCCI 機関に関する研究はその後、あまり
進展しなかった。2000 年代に入ってから盛んに研究されるようになり、2003





を燃料として、圧縮比 21 の HCCI 機関の実験を行い、圧縮比 12 のガソリン機関
との比較をした。その結果、HCCI 機関はガソリン機関と比べて図示熱効率が高










一方、ディーゼル機関から HCCI 機関へのアプローチは、軽油のみの HCCI 機
関は、軽油の沸点が高いため実現が困難なので、軽油の代替燃料として注目さ
れる DME を導入したが、DME 単体の HCCI 機関では着火時期が顕著に進角し、運
転負荷範囲が低負荷に限定されるので、DME の酸化反応を抑制するための添加
物を導入する研究が行われた。Chen ら[29]は DME とメタンの割合を変化した実験
から、DME 単体に比べ、運転負荷範囲の拡大、NOx の低減、および THC の増加を
明らかにしたが、運転負荷範囲はディーゼル機関に比べるとかなり狭い範囲し
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の最高値を低温酸化反応の最高熱発生率(maximum dQ/dθ of LTR)と定義する。
高温酸化反応は低温酸化反応後の高い熱発生率を示す主燃焼部分であり、その
最高値を高温酸化反応の最高熱発生率 (maximum dQ/dθ of HTR)と定義した。
この２つの値は着火・燃焼特性を評価するための重要なパラメータである。DME
に天然ガスおよびメタノールを混入した場合、低温酸化反応が抑制され、特に
DME の量が少ない場合には、図 2-2 に示すように、低温酸化反応に引続き高温 
 
 
Figure 2-1 Definitions of LTR and HTR, ignition timings of LTR and HTR, and 
maximum dQ/dθ of LTR and HTR 
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図 2-3 に示すように、全発生熱量の最大値 Qmaxの 10%のクランク角度を CA10 と
定義し、着火時期とした。また、熱発生率積分値が最大値を示すクランク角を
CA100 と定義する。したがって、燃焼期間は CA10 と CA100 の期間として算定さ
れる。なお、CA50 は全熱発生の 50%が進行したクランク角度として定義する。




2.3 EGR 比算定法 





関の熱効率に及ぼす EGR の影響を調べた結果は未だない。EGR 比は、式(2-5)で
定義するように、吸気中の EGR ガス質量の割合である。 
 
      (2-5) 
 
ここで、XEGRは EGR 比、mEGRは EGR 質量、 mair新気の質量、 mfuelは燃料の質量
である。本研究では、吸気および排ガス中の CO2 濃度の実測値から、次式によ
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21 21     (2-7)  
 
2.4 熱収支解析法 









を求める上に、燃焼効率および THC による損失を求め、より正確な評価を図る。 
まず、1サイクル当たりの供給燃料のエネルギーは次式で求める。 
 
 [J/cycle]   (2-8) 
 
ここで Gfuelは供給された燃料の重量流量[kg/h]、Hufuelは低位発熱量[MJ/kg]、











 [J/cycle]   (2-10) 
 
ここで、Gairは吸気の重量流量[kg/h]、Cpeは排ガスの比熱[J/kg⋅K]、Teは排気温
度[K]、Cpi は吸気ガスの比熱[J/kg⋅K]、Ti は吸気温度[K]である。EGR がある場
合、Gairは EGR ガスの重量流量を含めている。Cpeと Cpiは式(2-2)から求める。 
次式(2-11)は冷却損失エネルギー[J/cycle]を求める式である。 
 







100  [%]     (2-12) 
 100   [%]    (2-13) 





ため、排ガス中の THC の計測値から次式により近似的な THC 損失を算定した。 
 
100  [%]  (2-15) 
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3.1.1 DME の酸化反応機構 
DME の簡略な低温酸化反応を図 3-1 に示す。DME は活性化学種 H、O、OH と低
温で酸化反応を始め、少ない確率で CH3、CH3O、CH2OH と HOCHO にも分解される
が、主にホルムアルデヒド CH2O に分解される。さらに、CH3、CH3O 、CH2OH は
図 3-2 で示すように、活性化学種との反応で CH2O にも分解されることが確認
できる。つまり、DME は低温酸化反応を通じ、低熱を発生しながら、中間生成
物として CH2O に分解される。 
 
 




天然ガスの組成は第 4 章の表 4-2 に示すようにメタンが約 88%であるので、
ここでは天然ガスの代表成分としてメタンの酸化反応機構を図 3-2 に示す[50]。
メタンは水素を一つ失うとメチル基 CH3になり、酸素原子または OH ラジカルと
の反応で中間生成物 CH2O に分解される。また、CH2O は水素原子を失い、高熱を
発生しながら、CO2と H2O に酸化される。つまり、この反応領域が高温酸化反応













の反応で中間生成物の CH2O に分解されて、他の燃料と同じ経路で CO2と H2O に
酸化される。この時 CH3 になった時はメタンと同じ酸化反応機構を持つ。その
ため、図を簡略化した。メタノールはメタンとは違い、自着火温度が約 750K




Figure 3-3 LTR scheme for CH3OH oxidation[53] 
 
3.2 活性化学種 
3.2.1  H2-O2系 
H2-O2 系と呼ばれる水素の酸化反応は燃焼の中では連鎖分枝反応で水素と酸
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      (3-2) 
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て、低温酸化反応後に高温酸化反応へ繋ぐものが H2O2であると Benson は主張し
た。つまり、低温酸化反応で HO2は活性化学種を再生成しつつ、H2O2を蓄積させ、
負の温度係数域まで十分の H2O2を溜めないと高温酸化反応まで燃焼を続かなく、
終了してしまう。負の温度係数域では、H2O2が第 3体によって、二つの OH ラジ
カルを生成し、高温酸化反応でこの OH ラジカルが消費される。要約すれば、低
温酸化反応では燃料の酸化により HO2 が生成され、かつこの HO2 が式(3-4)と
(3-5)の反応をし、H2O2を蓄積させる。この現象は、CHEMKIN を用いた HCCI 機関
の反応速度論に基づいた解析にも同じ結果[55~61]が得られている。 




2° BTDC 付近で高温酸化反応が起きる。H2O2および OH ラジカルの図より、低温
酸化反応の開始と高温酸化反応の開始の間で H2O2が増加し、高温酸化反応が開
始する前に OH ラジカルが急に増加し、CH2O から分解された CHO および CO との
反応で消滅する。すなわち、低温酸化反応は高温酸化反応が起こるため必要な




成物として CH2O に分解され、高温領域で CO2に酸化されるのが一般的である。
つまり、ほとんどの燃料は低温酸化反応では主に CH2O、H2O、CHO および CO に
分解されながら H2O2を溜める。一方、高温酸化反応では発熱量が大きい CO から
CO2の反応と H2O の反応が支配的である。 
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     (3-11) 







さらに、Mohamed H. Morsy[61]は CHEMKIN-Ⅲパッケージを用いてメタンに DME
と CH2O と H2O2を添加した燃焼シミュレーションを行った。図 3-5 に彼の研究結
果の一つである熱発生率に及ぼすこれらの添加物の影響を示す。DME、CH2O お
よび H2O2を 5％ずつ入れた場合、DME、CH2O、H2O2の順番に着火時期が TDC 以降
から 10ºBTDC まで進角され、着火促進効果が大きく得られている。つまり、こ
の順番に高温酸化反応に使用される活性化学種を多く生成する。 
図 3-6 には彼の研究結果の中で、H2O2、CH2O および DME の添加量による筒内
化学種濃度変化を示す。a は吸気温度 455[K]においてメタンのみの場合、b か
ら d は吸気温度 400[K]において、それぞれ H2O2を 0.8%添加した場合、CH2O を
5%添加した場合、DME を 10%添加した場合を示す。このとき、4つの条件すべて
の低温酸化反応の開始時期は現れていないため分からないが、高温酸化反応は
図 3-5 の 5%の CH2O を添加した場合と同様に 5° BTDC 付近で始まり、TDC 付近で
終わる。まず、dと aを比べると、dの場合、DME の低温酸化反応により 40° BTDC
から CH2O が増えるのが確認できる。それに伴い HO2、H2O2および OH ラジカルが
多くなる。さらに、c と d と比べると CH2O が既に形成されているので、d の場
 
23 
合より c の方の HO2、H2O2、および OH ラジカルがより早めに増える。最後に b
の場合は、少ないH2O2の添加とCH2Oがないことにも拘わらず、他の場合と比べ、





の供給源であり、酸化反応の促進剤としては CH2O よりは H2O2が妥当であると思
う。 
図 3-7 には Tezaki[53]らが DME とメタノールを用いた HCCI 機関において、低




化反応を始める。それから、Tezaki らも CH2O の量に注目した
[62-63]が、活性化










Figure 3-6 Mass fraction of H2O2, CH2O and radicals H, OH and HO2 as a 
function of crank angle for three additives[61] 
 
 
Figure 3-7 Experimental and calculated species fractions at exhaust as a 




3.3 3 章のまとめ 
第 3章では、均一予混合気の低温酸化反応および高温酸化反応の化学反応基
礎理論について述べた。燃焼が続くためには H2-O2系の素反応による活性化学種
H、O および OH ラジカルの再生成が重要であることが分かった。また、内燃機
関の燃料として使われている炭化水素化学物は数多くの素反応を通じ、H2O お
よび CO2に酸化される。特に、HCCI 燃焼において、低温酸化反応による中間生
成物として CH2O と H2O2が生成されるが、高温酸化反応を維持するためには、酸











機関はヤンマディーゼル製の NFD 170-(E)型で、ボア 102[mm]、ストローク
105[mm]および圧縮比 17.8 の水冷直噴射式ディーゼル機関であり、多気筒機関
はいすゞ自動車製の 4JB1-2 型で、ボア 93[mm]、ストローク 102[mm]および圧縮
比 18.2 の水冷直噴射式ディーゼル機関である。表 4-1 にこれらの機関諸元を示
す。 
供試燃料の代表的性状を表 4-2 に示す。使用した軽油は日本で市販されてい
るセタン価 55 の JIS2 号である。DME は純度 99.9%の液化したものを、メタノー
ルは工業用純度 99.5%のものを使用した。天然ガスは西武ガス(株)が供給する
都市ガス 13A を使用した。天然ガスの成分はメタンが約 88%、エタンが約 7%、
ヘプタンが約 2%、ブタンが約 3%である。 
 
 
Table 4-1 Engine specifications 




Bore and Stroke [mm] 
Displacement volume [cc] 
Compression ratio 








ISUZU  4JB1-2 
4 
Water 








Table 4-2 Properties of test fuels 
 Gas oil DME Natural gas Methanol
Chemical structure 
Lower heating value 
[MJ/kg] 
Cetane number 
Ignition point [K] 










































4.1.2 燃料供給システムおよび EGR システム 






ートの上流 1800[mm]、多気筒機関では 1500[mm]上流側に設置した。DME と天然
ガスはガス状態で供給することができるが、メタノールは常温で液体状態のた
め、ガソリン用インジェクタを用いて供給した。メタノールはギアーポンプを
用い、レール圧を 0.5[MPa]の一定にした。図 4-2 にメタノールの供給方法を示







CO2メータを用いて計測し、式（2-6）により算出した。EGR 流量は、図 4-1 お
よび 4-2 に示す EGR バルブにより調整した。また、EGR 採用時でも、吸気温度






































Figure 4-3 Schematic diagram of methanol port injection system 
 
 














たデータを PC データロガ(OMRON 製、K8DL-G16-1)を用いて、1分間隔で 10 分間
計測し、RC-232C を介してパソコンの記憶媒体に保存した。多気筒機関では、
マルチチャンネル・デジタル温度記録計(横河電機製、miniYODAC,YODAC-8)を用
いて単気筒と同様に GP-IB を介してパソコンの記録媒体に保存した。 
窒素酸化物(NOx)は、減圧型化学発光法(CLD)による NOx 自動計測器(柳本製作


























4.2.2 DME 着火 HCCI 機関 
DME 着火 HCCI 機関は単気筒と多気筒において実験を行った。 





HCCI 機関の実用化のために行った多気筒 HCCI 機関では、DME と天然ガスの割
合、吸気温度および EGR 比が着火・燃焼および排気特性に及ぼす影響を調べる


















軸 Pは筒内ガス圧力、dQ/dθは熱発生率、Lift はノズル針弁リフトを、横軸 CA
はクランク角度を示す。凡例の数字は 1 サイクル当たりの軽油噴射量
[mg/cycle]と天然ガスの当量比を、括弧内の数字は全供給熱量に対する軽油の

















(a) Change in combustion history      (b) Change in exhaust emissions 
and fuel consumption 
Figure 5-1 Effect of amount of gas oil as ignition source in NG PCCI engine 














Figure 5-2 Effect of injection amount of gas oil as ignition source on misfire 
limit in NG PCCI engine (θinj=5˚BTDC, dN=0.20[mm], ε=18.2) 
  
Figure 5-3 Change in combustion history due to engine load in NG PCCI engine 













 Pme=0.33[MPa]      (b)Pme=0.49[MPa] 
Figure 5-4 Change in combustion history due to intake temperature in NG PCCI 













の場合について示す。XEGR＝0.20 の場合は EGR による着火遅れの増加は僅かで
あるが、XEGR＝0.34 の場合は EGR により着火遅れが顕著に増加し、着火時期が
TDC 以後に遅延され、最高燃焼圧力が低下する。EGR 比が小さい場合に着火遅れ
が増加しないことについては 5.1.2 節で述べる。 
EGR比の増加により筒内平均ガス温度が低下するので、図5-6に示すように、
NOx が低下する。一方、吸気温度上昇により NOｘは増加する。EGR 比の増加に
伴い、クレビス内の未燃混合気が減少するので THC 排出率が低下し、また、吸




Figure 5-5 Change in combustion history due to EGR ratio in NG PCCI engine 






Figure 5-6 Effects of EGR and intake temperature on exhaust emissions and 
fuel consumption in NG PCCI engine 
(Pme=0.33[MPa], GGO=1.47[mg/cycle], θinj=5° BTDC, dN=0.20 [mm], ε=18.2) 
 
5.1.2 着火特性およびノック限界 
図 5-7 は、吸気中の酸素濃度と天然ガスの燃焼速度を表す熱発生率の第 2ピ
ーク値(dQ/dθ)2p[J/deg]の関係を示す。吸気中の酸素濃度は、実測の EGR 比を
式（2-7）に代入して算出する。EGR は、一般的には燃焼の抑制効果があると考
えられるが、酸素濃度が 19%から 20%の間では、第 2ピーク値が増加している。
すなわち、EGR によって燃焼促進効果が現れる酸素濃度条件がある。この効果







Figure 5-7 Relationship between maximum burning rate and oxygen 
concentration in NG PCCI engine (GGO=1.47[mg/cycle], dN=0.20 [mm], ε=18.2) 
 












    
 
Figure 5-8 Relationship between ignition delay and mean gas temperature at 
ignition point in NG PCCI engine (dN=0.20[mm]) 
 
図 5-9 は、熱発生率の第 2 ピーク値(dQ/dθ)2p[J/deg]とそのクランク角度で













Figure 5-9 Relationship between maximum ROHR and mean gas temperature 















   (a) Port injection      (b) Premixed charge 
 
Figure 5-10 Change in combustion history due to engine load in MeOH PCCI 
engine; Comparison between port injection and premixed charge of methanol 















合気温度 TIN-pは、上流の混合室吸気温度 TIN-mから最大 50[°C]低下した。 
 
 
Figure 5-11 Effect of methanol charge method on exhaust emissions and fuel 
consumption in MeOH PCCI engine (TIN-m＝100[°C], GGO=7.35[mg/cycle], 







はポート噴射の場合のような 2 段階ではなく、1 段発火である。このことは、
軽油とメタノールが一体になった予混合気が着火することを示しており、着火
後は、ノック限界内では、火炎伝播であると推定される。 
図 5-11 は、GGO＝7.35[mg/cycle]、TIN-m＝100[°C]、θinj=5° BTDC、dN=0.28[mm]
および ε=16.2 の場合について、ポート噴射および上流噴射における排気特性






Figure 5-12 Effect of injection amount of gas oil on misfire limit in MeOH PCCI 













(a) Change in combustion history     (b) Change in exhaust emissions 
and fuel consumption 
 
Figure 5-13 Effect of EGR ratio in MeOH PCCI engine (Pme＝0.33[MPa], TIN-m
＝140[°C], GGO=4.90[mg/cycle], θinj=5° BTDC, dN=0.20 [mm], ε=16.2) 
 
図 5-13 は、メタノール PCCI 機関の燃焼に及ぼす EGR の影響を示す。図は、
Pme＝0.33[MPa]、TIN-m＝140[°C]、GGO＝4.90[mg/cycle]、θinj=5° BTDC、dN=0.28[mm]、




よれば、EGR 比が XEGR＝0.20 を超えて後、着火遅れが顕著に増加し、燃焼速度




出率が増加する。EGR 比の増加により THC 排出率が減少した天然ガスの場合と
は逆の現象であり、このことは、着火遅れに及ぼす EGR の影響の相違に基づく
ものと考えられる。一方、EGR 比の増加により NOx はほぼ線形的に顕著に減少



































Figure 5-14 Relationship between ignition delay and in-cylinder mean gas 




Figure 5-15 Relationship between maximum ROHR (dQ/dθ)max or 2p and 





5.3  NOｘ・PM トレードオフの改善 
天然ガスPCCI機関のNOxとPMのトレードオフ関係改善結果を図5-16に示す。
図は、dN=0.20 [mm] 、TIN=120[ºC]およびε=18.2 の場合で、 (a)は低負荷 Pme= 
0.33[MPa]で、軽油噴射時期を少し早めのθinj=10[˚BTDC]を与えた場合、一方、 












一方、2009 年ポスト新長期規制値では、NOｘが 0.7[g/kWh]、また、PM が













(b) Pme=0.66[MPa], θinj=TDC 
 
Figure 5-16 Improvement in trade-off between NOx and smoke by natural gas 












(b) Pme=0.66[MPa], TIN-m=100[ºC] 
 
Figure 5-17 Improvement in trade-off between NOx and smoke by premixed 




5.4 5 章のまとめ 


















（４）天然ガス PCCI 機関およびメタノール PCCI 機関の低負荷および高負荷
のいずれにおいても、着火源としての軽油噴射量を失火限界付近まで少量化す
ることによって PM の低減を図り、さらに、EGR 比を失火限界近くまで増加する
















6.1 単気筒機関における HCCI 燃焼 
6.1.1 燃焼および排気特性 
図 6-1(a)および(b)は、DME/天然ガス HCCI 機関における天然ガス割合、およ




















になる。また、高温酸化反応が TDC 付近へ遅延され、燃焼の等容度が 1に近づ
くため、燃料消費率が低減されるが、CO 排出率は増えるし、天然ガス割合が増
加するほど THC 排出率が増加する。メタノールの割合が 0.4 のとき、天然ガス





(a) Natural gas                           (b) Methanol  
 
Figure 6-1 Change in DME combustion due to natural gas fraction or methanol 






Figure 6-2 Effect of natural gas fraction or methanol fraction on exhaust 
emissions and fuel consumption in single cylinder HCCI engine 
(Pme=0.13[MPa], TIN=60[°C]) 
 




遅延・抑制される。しかし、高負荷 Pme=0.45[MPa]では DME の低温酸化反応が
消滅し、高温酸化反応のみの 1段発火になるため、急激な燃焼が起こり、ノッ
ク限界に至る。なお、最小 DME 当量比φDME=0.047 のとき、天然ガス HCCI 機関の
最高負荷 Pme=0.45[MPa]が達成された。一方、図 6-3(b)のメタノールの場合は、
最小 DME 当量比φDME=0.122 で、最高負荷 Pme=0.37[MPa]が達成できた。メタノー





(a) Natural gas                           (b) Methanol  
 
Figure 6-3 Change in combustion history due to engine load in single cylinder 
HCCI engine (TIN=60 [°C]) 
 
図 6-4 は、DME/メタノール HCCI 機関、DME/天然ガス HCCI 機関およびディー
ゼル機関の排気特性および燃料消費率を示す。◇印はディーゼル、●印は DME/
メタノール HCCI、○印は DME/天然ガス HCCI の場合を示す。図から分かるよう










Figure 6-4 Comparison of exhaust emissions and fuel consumption between 








このことは、図 6-1 および 6-2 において説明したように、メタノールの方が低
温酸化反応の抑制効果が大きいことを示している。特に、天然ガスの場合は、
低温酸化反応なしでは、失火が起こり運転できない。一方、メタノールの場合
は、セタン価 16 から 35 までの低温酸化反応が顕著でない区間でも運転可能で
ある。この現象の化学反応論については、第 3章で示した。すなわち、メタノ












Figure 6-5 Change in maximum ROHR of LTR due to cetane number in single 












でも、一般的に DME とメタノールは酸化反応を始め、CH2O および H2O2を生成す
る。キーポイントは H2O2が OH ラジカルに解離する反応が吸熱反応であり、その
エンタルピは 214.7[kJ/mol]である。これは燃焼過程の発熱量のほとんどを示
す H2O のエンタルピ－242[kJ/mol]および CO2のエンタルピ－394[kJ/mol]に比
べても、それぞれ 80%と 50%を超える大きい熱量である。つまり、低温酸化反応




Figure 6-6 Relationship between ignition temperatures of LTR and HTR, and 




















は 1450[K]へ、天然ガスの場合は 1600[K]に近づいており、第 5 章で得られた
PCCI 機関の場合と同様に、ノック限界筒内平均ガス温度は、メタノールの場合
は 1450±50[K]、天然ガスの場合は 1600±50[K]である。 
 
 
Figure 6-7 Relationship between maximum ROHR of HTR and in-cylinder mean 










を踏まえて、吸気温度 40[°C]で安定な運転が実現できた最小 DME 当量比
φDME=0.051 を多気筒機関にも適用したところ、多気筒機関では失火が発生して





(a) Stable running condition   (b) Unstable running condition 
(Pme=0.33[MPa], φDME=0.062,     (Pme=0.38[MPa], φDME=0.058, 
COVimep=1.55)    COVimep=9.34) 
 
Figure 6-8 Variations of engine speed and maximum in-cylinder pressure during 







図 6-8(a)の場合、DME 当量比がφDME=0.062 において機関回転数が指定した
1700±5[rpm]であり、最高筒内圧力の変動も小さいことから判断すれば、失火










Figure 6-9 Change in COVimep due to φDME and intake temperature in 
multi-cylinder DME/NG HCCI engine 
 









形態を表している。COVimepが 10%を超えない最小 DME 当量比は、吸気温度に依
存し、吸気温度 30[ºC]の場合は、最小 DME 当量比がφDME=0.061、40[ºC]の場合
はφDME=0.060、60[ºC]の場合はφDME=0.059 である。換言すれば、吸気温度が低い
ほど失火限界の DME 当量比が大きくなる。 









Figure 6-10 Cylinder-to-cylinder variations of liner temperature at top ring 
position under stable and unstable running conditions in multi-cylinder DME/NG 












Figure 6-11 Comparison of cylinder-to-cylinder variations of exhaust gas 
temperature between stable condition with φDME=0.062 and unstable condition 
with φDME=0.058 in multi-cylinder DME/NG HCCI engine (TIN=40[°C]) 
 
図 6-12 は、DME 当量比と各気筒の排ガス温度の分散関係を示す。負荷条件は
Pme＝0.25[MPa]、パラメータは吸気温度である。吸気温度が低いほど、安定な
着火のための最小 DME 当量比が大きくなる。また、いずれの吸気温度において





Figure 6-12 Cylinder-to-cylinder variations of exhaust gas temperature due to 












6.3 HCCI 機関における EGR の効果 




6.3.1 単気筒 HCCI 機関の燃焼に及ぼす EGR の影響 
単気筒の DME/天然ガス HCCI 機関において、XEGR＝0.5 の場合の負荷変化に基
づく燃焼時間履歴の変化を図 6-13 に示す。図 6-3(a)に示した単気筒 HCCI 機関




して、到達できた最高負荷は EGR なしの場合と同じ Pme=0.45[MPa]であった。 
 
 
Figure 6-13 Change in combustion history due to engine load in single cylinder 
HCCI engine (XEGR=0.5, TIN=60[°C]) 
 
67 
図 6-14 は、単気筒 DME/天然ガス HCCI 機関における排気特性および燃料消費
率に及ぼす EGR 比の影響を示す。NOx および PM の排出率は、高 EGR 比において
もほぼゼロレベルを達成できている。注目すべきは、単気筒 HCCI 機関の燃料消
費率は、ディーゼル機関のそれより低く、EGR 比の増加とともに顕著に低減さ
れること、THC 排出率が最大約 35%低減されること、また、CO 排出率も低負荷
では EGR により約 50％低減されることである。 
 
Figure 6-14 Effect of EGR ratio on exhaust emissions and fuel consumption in 
single cylinder HCCI engine (TIN=60[°C]) 
 
6.3.2 多気筒 HCCI 機関の燃焼に及ぼす EGR の影響 
図 6-15 は、各 EGR 比に対応した最小 DME 当量比の条件において、多気筒 DME/
天然ガス HCCI 機関の燃焼時間履歴の負荷による変化を示す。 (a)は EGR 比 XEGR
＝0、 (b)は XEGR＝0.2 および(c)は XEGR＝0.4 の場合を示す。EGR を導入した場合









Figure 6-15 Change in combustion history due to engine load in multi-cylinder 
HCCI engine (TIN=60[°C])  
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図 6-16 は、多気筒 HCCI 機関の排気特性および燃料消費率に及ぼす EGR 比の











Figure 6-16 Effect of EGR ratio on exhaust emissions and fuel consumption in 




6.3.3 EGR による熱効率向上効果の解析 
図 6-17(a)および(b)は、単気筒 HCCI 機関および多気筒 HCCI 機関の熱収支の負
荷による変化を示す。パラメータは EGR 比である。なお、冷却損失 ηloss-COOLお
よび排気損失 ηloss-EXHの算定精度は一般的に良好でなく、この図には示してい
ないが、図 2-4 に示した Qothersのようなその他の算定し難い熱損失がある。単









(a) Single cylinder          (b) Multi cylinder 
















Figure 6-18 Correlation between thermal efficiency increment and EGR ratio in 




図 6-18 は、正味熱効率の増分Δηeと EGR 比の相関を示す。Δηeは、EGR 比
XEGRの場合と EGR なしの場合の正味熱効率の差を表し、図 6-17 の各負荷におい
て算定した。単気筒 HCCI 機関および多気筒 HCCI 機関のいずれにおいても、EGR




Figure 6-19 Correlation between THC decrement and EGR ratio in DME/NG 
HCCI engine (TIN=60[°C]) 
 
図 6-19 は、THC 排出率の低減率-Δηloss-THCと EGR 比の相関を示す。ηloss-THC
の算定には、式(2-15)を用いた。EGR によって THC 排出率は減少するので、Δ
ηloss-THCはは負の値になるから、-Δηloss-THCは正の値である。実測値同士の差を
取るため、算定値のバラツキは避けがたいにも拘わらず、EGR 比が 0.5 の場合、















(a) Single cylinder (Pme=0.26[MPa])    (b) Multi cylinder (Pme=0.33[MPa]) 
 










(b)は多気筒機関の場合で、縦軸の Q/Qfuel[%]は、熱発生率積分値 Q を充填され
た燃料の低位発熱量 Qfuelで除した値である。図から分かるように、見掛けの燃
焼効率 Qmax/Qfuelは EGR 比に依存しており、EGR 比の増加によって増加する傾向
が見られる。 
 
Figure 6-21 Correlation between thermal efficiency and combustion efficiency 









6.4 HCCI 機関の運転負荷範囲 
図 6-22 は、単気筒機関において DME/天然ガスおよび DME/メタノールの HCCI
燃焼を行った場合の 50％燃焼進行時期のクランク角度 CA50 と運転負荷 Pme と
の関係を示す。図中の三角形の影付き領域は単気筒 HCCI 機関の運転負荷範囲を
示す。図が示すように、CA50 が遅いほど運転可能負荷範囲が線形的に拡大され、






Figure 6-22 Running load range in relation between CA50 and Pme  
(Single cylinder DME/NG HCCI engine, TIN=60 [°C]) 
 
図 6-23 は、多気筒 DME/天然ガス HCCI 機関における Pme と CA50 との関係を
示す。パラメータは EGR 比である。図から分かるように、EGR 比が大きいほど
到達可能な負荷が高くなる傾向がある。EGR なしの場合の最高負荷は Pme=0.40 




筒の場合と同様に、CA50 は 10[°ATDC]を超えていない。 
得られた最高負荷は、単気筒と多気筒のいずれの HCCI 機関においても、
Pme=0.45[MPa]で、ディーゼル機関の 50～60%の程度である。後処理装置なしで





Figure 6-23 Running load range in relation between CA50 and Pme 





6.5 第 6 章のまとめ 
第 6 章は、DME を着火源とする天然ガス HCCI 機関あるいはメタノール HCCI
機関の燃焼特性に関する実験結果および考察を述べた。6.1 節では、単気筒 HCCI
機関において、安定な着火のための最小 DME 当量比を天然ガスあるいはメタノ
ール予混合気の両者について明らかにした。6.2 節では、多気筒 HCCI 機関の最
小 DME 当量比が単気筒機関のそれより大きくなる要因を明らかにした。6.3 節
では、単気筒および多気筒 HCCI 機関の燃焼特性、排気特性および熱効率に及ぼ
す EGR の効果を明らかにした。6.4 節では、HCCI 機関の運転負荷範囲について
言及した。これらを要約すると以下のとおりである。 
 





(2) 安定な着火を確保するための最小 DME 当量比が小さいほどノック限界筒
内平均ガス温度が高くなる。最高のノック限界筒内平均ガス温度は、メタノー
ルの場合 1450±50[K]、天然ガスの場合 1600±50[K]である。 
(3) 多気筒機関の冷却システムに依存した燃焼室壁温度の気筒間不均一さの
ため、単気筒機関の場合より多気筒機関の最小 DME 当量比が大きくなる。なお、
安定な着火に必要な最小 DME 当量比は、ライナ温度が最も低くなる第 1気筒に
よって支配される。 
(4) 単気筒および多気筒の両 HCCI 機関において、見掛けの燃焼効率の増加に
ほぼ比例して正味熱効率が増加し、EGR 比 0.5 を与えることにより機関負荷の
全範囲に亘って約 4％の正味熱効率の向上が得られる。なお、EGR による燃焼効
率の向上は、主として THC 排出率の低減に基づいている。 
(5) 50％燃焼進行時期のクランク角度CA50が遅いほど運転可能負荷範囲が線

































から EGR 比を算出する方法、ならびに、EGR が熱効率に及ぼす影響を評価する
ための熱収支算定方法を述べた。 
 













計測法、さらに、軽油着火２元燃料ディーゼル機関および DME 着火による HCCI
機関の燃焼実験方法の特徴について述べた。 
 
























ことによって PM の低減を図り、さらに、EGR 比を失火限界近くまで増加するこ
とにより NOx の顕著な低減を図って、トレードオフ関係が顕著に改善される。 
 









(2) 安定な着火を確保するための最小 DME 当量比が小さいほどノック限界筒
内平均ガス温度が高くなる。最高のノック限界筒内平均ガス温度は、メタノー
ルの場合 1450±50[K]、天然ガスの場合 1600±50[K]である。換言すれば、HCCI






(4) 単気筒および多気筒の両 HCCI 機関において、見掛けの燃焼効率の増加に
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ほぼ比例して正味熱効率が増加し、EGR 比 0.5 を与えることにより機関負荷の
全範囲に亘って約 4％の正味熱効率の向上が得られる。なお、EGR による燃焼効
率の向上は、主として THC 排出率の低減に基づいている。 
(5) 燃焼中心を代表する 50％燃焼進行時期のクランク角度 CA50 が上死点後
に遅延されるほど運転可能負荷範囲が線形的に拡大され、CA50 が上死点後約 10
度で最高負荷 Pme=0.45[MPa]が達成された。なお、EGR 比が大きいほど到達可能



































[1] K. F. Hansen, L. Nielsen, J. B. Hansen, S. E. Mikkelsen, H. Landalv 
and T. Ristola, Demonstration of a DME (Dimethyl Ether) Fuelled City 
Bus, SAE 2000-01-2005 (2000) 
[2] S. Xu and M. Yao, An Experimental Investigation on the Spray 
Characteristics of Dimethyl Ether(Dme), SAE 2001-01-0142 (2001) 
[3] R.Egnell, Comparison of Heat Release and NOx Formation in a Di Diesel 
Engine Running on Dme and Diesel Fuel, SAE 2001-01-0651  
[4] M. Oguma, S. Goto, H. hatsuzawa, M. Konno, Z. Chen and T. Watanabe, 
Spectroscopic Analysis of Combustion Flame Fueled with Dimethyl 
Ether(DME), SAE 2003 Transaction section 4, 2003-01-1797, pp. 
1037-11043 (2003) 
[5] Z. Zhao, A. Kazakov and F.L. Dryer, Measurements of dimethyl ether/air 
mixture burning velocities by using particle image velocimetry, 
Combustion and Flame, Vol. 139, Issues 1-2, pp. 52-60 (2004) 
[6] Troy A. Semelsberger, Rodney L. Borup, Howard L. Greene，Dimethyl ether 
(DME) as an alternative fuel, Journal of Power Sources, Vol.156, 
pp.497‒511 (2006) 
[7] M. Ishida, Z. Chen, K. Ejima, H. Ueki, NOx Reduction in Diesel Engines 
due to Port Water-Injection : Comparison of NOx Reduction Rate between 
Experiment and Prediction, 日本機械学会論文集 B編, Vo.63 No. 615, pp. 
3798-3805 (1997) 
[8] K. Komiyama and J. B. Heywood, Predicting NOx emissions and the effects 
of exhaust gas recirculation in spark-ignition engines, SAE 730475 
[9] T. Aoyama, Y. Hattori, J. Mizuta and Y. Sato, An experimental study 
on premixed-charge compression ignition gasoline engine, SAE 960081 
[10] N. Shimazaki, H. Akagawa and K. Tsujimura, An experimental study of 
premixed lean diesel combustion process, SAE 1999-01-0181 
[11] H. Akagawa, T. Miyamoto, A. Harada, S. Sasaki, N. Shimazaki, T. 
Hashizume and K. Tsujimura, Approaches to solve problems of the premixed 
lean diesel combustion, SAE 1999-01-0183 
[12] J. Kusaka, Y. Disho, R. Kihara, T. Saito and S. Nagayama, Combustion 
and exhaust gas emissions characteristics of a diesel engine 
dual-fueled with natural gas, Proc. Of 4th International Symposium 
COMODIA, pp. 555-560 (1998) 
 
85 
[13] A. Agrarwal and D. Assanis, Multi-dimensional modeling of ignition, 
combustion and nitric oxide formation in direct injection natural gas 
engines, SAE 2000-01-1839 
[14] M. Ishida, T. Tagai and H. Ueki, Effect of EGR and Preheating on natural 
gas combustion assisted with gas-oil in a diesel engine, JSME 
international Journal, Series B, Vol.46, No.1, pp.124-130 (2003) 
[15] T. Tagai, M. Ishida, H. Ueki and T. Watanabe, Effect of equivalence 
ratio and temperature of CNG premixture on knock limit in a dual fueled 
diesel engine, SAE 2003-01-1934 
[16] M. Ishida, T. Tagai, H. Ueki and D. Sakaguchi, Ignition and combustion 
characteristics of natural gas in a dual fuel diesel engine, CIMAC 
Congress 2004, Paper No. 31 (2004) 
[17] M. Ishida, T. Tagai and H. Ueki, Simultaneous reduction of NOx and 
smoke by port injection of methanol/water blend in a DI diesel engine, 
Proc. Of 15th Internal Combustion Engine Symposium, Paper No. 99935202, 
pp93-98(1999) 
[18] M. Ishida, T. Tagai, H. Ueki and D. Sakaguchi, Ignition and combustion 
characteristics of methanol mixture in a dual fuel diesel engine, 
Proceedings of 6th International Symposium COMODIA, pp. 51-58 (2004) 
[19] S. Kazitani, Z. Chen, M. Konno and K. T. Rhee, Engine performance and 
exhaust characteristics of direct injection diesel engine operated with 
DME, SAE 972973 
[20] S. Kajutani, M. Oguma and T. Mori, DME fuel blends for low-emission, 
direct-injection diesel engines, SAE 2000-01-2004 
[21] M. Konno, S. Kajitani, Z. Chen, K. Yoneda, H. Matsui and S. Goto, 
Investigation of the combustion process of a DI CI engine fueled with 
dimethyl ether, SAE 2001-01-3504 
[22] D. L. Horstman, D. L. Abata and J. M. keith, On-site DME generation 
from methanol for pilot injection in CI engines, SAE 2003-01-3198 
[23] P. M. Najt and D. E. Foster, Compression-Ignited Homogeneous Charge 
Combustion, SAE 830264 (1983) 
[24] R. H. Thring, Homogeneous Charge Compression Ignition (HCCI) Engines, 
SAE 892068 (1989) 
[25] 畑村 耕一, HCCI(予混合圧縮着火)ガソリンエンジンの可能性と課題, 
自動車技術会論文集, Vol. 36, No.2, pp.13-18 (2005) 
[26] R. H. Stanglmaier and C. E. Roberts, Homogeneous charge compression 
 
86 
ignition(HCCI):benefits, compromises, and future engine applications, 
SAE 1999-01-3682 
[27] M. Christensen, B. Johansson and P. Einewall, Homogeneous charge 
compression ignition(HCCI) using isooctane, ethanol and natural gas ‒ 
A comparison with spark-ignition operation, SAE 972874 
[28] 柴田 元、炭化水素の自己着火研究―燃料の HCCI 指標の開発、エンジン
テクノロジー、Vol.08, No.05, pp.50-53 (2006) 
[29] Z. Chen, M. Konno, M. Oguma and T. Yanai, Experimental study of CI 
natural gas/DME homogeneous charge engine, SAE 2000-01-0329 
[30] H. Yamada, M. Yoshii and A. Tezaki, Chemical mechanistic analysis of 
additive effects in homogeneous charge compression ignition of dimethyl 
ether, Proc. of the Combustion Institute Vol.30, pp.2773‒2780 (2005) 
[31] H. J. Curran 1 *, W. J. Pitz 1, C. K. Westbrook 1, P. Dagaut 2, J-C Boettner 
2, M. Cathonnet, A wide range modeling study of dimethyl ether oxidation, 
International Journal of Chemical Kinetics, Vol. 30, Issue 3 , pp. 229 
‒ 241 (1999) 
[32] S. L. FISCHER, F. L. DRYER and H. J. CURRAN, The reaction kinetics 
of dimethyl ether I : High-Temperature Pyrolysis and Oxidation in Flow 
Reactors, International Journal of Chemical Kinetics, Volume 32, Issue 
12 , Pages 713 ‒ 740 (2000) 
[33] H. J. Curran, S. L. Fischer and F. L. Dryer, The reaction kinetics 
of dimethyl ether. II: Low-temperature oxidation in flow reactors, 
Volume 32, Issue 12 , Pages 741 ‒ 759 (2000) 
[34] X.L. Zheng, T.F. Lua, C.K. Law, C.K. Westbrook and H.J. Curran, 
Experimental and computational study of nonpremixed ignition of 
dimethyl ether in counterflow, Proceedings of the Combustion Institute, 
Vol.30, pp. 1101‒1109 (2005) 
[35] N. Kawahara, E. Tomita and H. Kagajyo, Homogeneous Charge Compression 
Ignition Combustion with Dimethyl Ether-Spectrum Analysis of 
Chemiluminescence, SAE 2003 Transaction section 4, 2003-01-1828, pp. 
1214-1221 (2003) 
[36] M. Furutani, T. lsogai and Y. Ohta, Ignition Characteristics of 
Gaseous Fuels and Their Difference Elimination for SI and HCCI Gas 
Engines, SAE 2003 Transaction section 4, 2003-01-1857, pp. 1399-1407 
(2003) 
[37] K. Kuwahara, H. Ando, M. Furutani and Y. Ohta, Impact of Formaldehyde 
 
87 
Addition on Auto-Ignition in Engines, COMODIA 2004, Vol.2004, No.6, 
pp.65-72 (2004) 
[38] Y. Inada, H. Yamada, H. Koinuma and A. Tezaki, LIF Measurement of 
Formaldehyde in HCCI Engine with Dimethyl ether, JSME annual meeting, 
Vol. 2 , No.01-1, pp. 529-530 (2001) 
[39] H. Yamada, H. Sakanashi, N. Choi and A. Tezaki, Simplified Oxidation 
Mechanism of DME Applicable for Compression Ignition, SAE 2003 
Transaction section 4, 2003-01-1819, pp. 1164-1171 (2003) 
[40] H. Kim, S. Cho and K. Min, Reduced Chemical Kinetic Model of DME, SAE 
2003 Transaction section 4, 2003-01-1822, pp. 1180-1187 (2003) 
[41] M. Konno, Z. Chen and D. Kashiwagi, Control of HCCI Combustion by 
Adding Formaldehyde, JSME annual meeting, Vol.2004, No.7, pp. 203-204 
(2004) 
[42] H. Sakanashi, Y. Inada, N. Choi, M. Yamauchi and A. Tezaki, 
Laser-Induced Fluorescence Measurements of formaldehyde in Homogeneous 
Charge Compression Ignition(HCCI) of Dimethyl Ether, Transactions of 
JSME. B, Vol.70 No. 690, pp. 503-510 (2004) 
[43] John Heywood, Internal combustion engine fundamentals, McGraw-Hill 
Book Company (1988) 
[44] M. Sjöberg, J. E. Dec and N. P. Cernansky, Potential of Thermal 
Stratification and Combustion Retard for Reducing Pressure-Rise Rates 
in HCCI Engines Based on Multi-Zone Modeling and Experiments, SAE 
2005-01-0113 
[45] G. Shibata, K. Oyama, T. Urushihara and T. Nakano, Correlation of Low 
Temperature Heat Release with Fuel Composition and HCCI Engine 
Combustion, SAE 2005-01-0138 
[46] L. Koopmans, E. Stromberg and I. Denbratt, The Influence of Prf and 
Commercial Fuels With High Octane Number on the Auto-Ignition Timing 
of An Engine Operated in Hcci Combustion Mode With Negative Valve 
Overlap, SAE 2004-01-1967 
[47] G.H. Abd-Alla, Using exhaust gas recirculation in internal combustion 
engines: a review, Energy Conversion and Management, Vol. 43, 
pp.1027‒1042 (2002) 
[48] K. Satoh, L. Zhang, H. Hatanaka, T. Takatsuki and K. Yokota, 
Relationship between NOx and PM emissions from DI diesel engine with 
EGR, JSAE Review, Vol.18, pp. 369-375 (1997) 
 
88 
[49] M. Nishida, H. Suzuki, N. Inoue and S. Kumagai, Closed loop control 
of the EGR rate using the oxygen sensor, SAE 880133 
[50] Stephen R. Turns, An Introduction to Combustion-second edition, The 
McGraw-Hill Book Co., pp. 148-167 (2000) 
[51] S. Sato, D. Jun, S. Kweon, D. Yamashita and N. Iida, Basic Research 
on the Suitable Fuel for HCCI Engine From the Viewpoint of Chemical 
Reaction, SAE paper No. 2005-01-0149 
[52] M. Konno and Z. Chen, Ignition Mechanisms of HCCI Combustion Process 
Fueled with Methane/DME Composite Fuel, SAE paper No. 2005-01-0182 
[53] H. Yamada, M. Yoshii and A. Tezaki, Chemical mechanistic analysis of 
additive effects in homogeneous charge compression ignition of dimethyl 
ether, Proceedings of the Combustion Institute, Vol.30, Issue 2, pp. 
2773-2780 (2005) 
[54] Sidney W. Benson, The Kinetics and Thermochemistry of Chemical 
Oxidation with Application to Combustion and Flames, Progress in Energy 
and Combustion Science, Vol.7 No.2, pp 125-134 (1981) 
[55] Charles K. Westbrook, Chemical kinetics of hydrocarbon ignition in 
practical combustion systems, Proceedings of the Combustion Institute, 
Vol. 28, pp. 1563‒1577 (2000) 
[56] S. Kong and R. D. Reitz, Application of Detailed Chemistry and CFD 
for Predicting Direct Injection HCCI Engine Combustion and Emissions, 
Proceedings of the Combustion Institute, Vol. 29, pp. 663‒669 (2002) 
[57] H. Huang and W. Su, A new reduced chemical kinetic model for 
autoignition and oxidation of lean n-heptane /air mixtures in HCCI 
engines, SAE 2005-01-0118 
[58] F. Maroteaux and L. Noel, Development of a reduced n-heptane oxidation 
mechanism for HCCI combustion modeling, Combustion and Flame, Vol.146 
pp. 246‒267 (2006) 
[59] Z. Zheng and M. Yao, Numerical study on the chemical reaction kinetics 
of n-heptane for HCCI combustion process, Fuel, Vol.85, pp. 2605‒2615 
(2006) 
[60] X. LÜ, L. JI, L. ZU and Z. HUANG, Numerical simulation and experimental 
study on the n-heptane HCCI combustion with port injection of reaction 
additive, SAE 2007-01-1875 
[61] Mohamed H. Morsy, Ignition control of methane fueled homogeneous 




[62] H. Yamada, K. Suzaki and A. Tezaki, A Study of Low Temperature 
Oxidation in Homogeneous Charge Compression Ignition(HCCI) Engine with 
Dimethyl Ether, Transactions of JSME. B, Vol.69 No. 679, pp. 743-750 
(2003) 
[63] H. Yamada, K. Suzaki, H. Sakanashi, N. Choi and A. Tezaki, Kinetic 
measurements in homogeneous charge compression of dimethyl ether: role 
of intermediate formaldehyde controlling chain branching in the 
low-temperature oxidation mechanism, Combustion and Flame, Vol. 140, 
Issues 1-2, pp. 24-33 (2005) 
 
 
